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RESUMEN. 
 
En el presente artículo se describe la realización práctica de un sistema de reducción de 
vibraciones de chatter en una rectificadora sin centros, utilizando actuadores piezoeléctricos. 
El trabajo presentado complementa aquél de carácter teórico y generalista presentado en la 
pasada edición de este mismo congreso. Se describe la metodología seguida para la definición 
del tipo de control a utilizar y los criterios seguidos para definir la localización de los 
actuadores piezoeléctricos. El trabajo incluye la elaboración de un modelo para reflejar el 
comportamiento dinámico de la máquina para el rango de frecuencias de interés, dando así pie 
a la realización de distintas simulaciones que permitieron definir las características que 
deberían disponer los actuadores disponibles comercialmente. Se ha implementado una 
estrategia de control activo del amortiguamiento, utilizando controladores de realimentación 
proporcionales. Se presentan los resultados obtenidos en los ensayos de mecanizado una vez 
implantado el sistema en la máquina. Se ha conseguido un sistema que permite reducir los 
picos de resonancia de los modos que causan chatter, lo que causa un importante aumento del 
umbral de estabilidad de la máquina.  
 
1. INTRODUCCIÓN 
 
En vista de los efectos negativos a nivel de productividad y precisión producidos por la 
aparición de las vibraciones durante los procesos de mecanizado, se han dedicado numerosos 
estudios con el fin de, en primer lugar, alcanzar una mayor comprensión de este problema y 
de los factores que influyen en el mismo, así como de desarrollar estrategias o definir 
mecanismos que permitan reducir la presencia de vibraciones durante los procesos de 
mecanizado.  
 
Entre los distintos tipos de vibración que pueden aparecer durante el mecanizado, se han 
dedicado innumerables estudios a las vibraciones autoexcitadas (retemblado o chatter). Las 
vibraciones autoexcitadas (retemblado o chatter) son de las más perjudiciales y más complejas 
de analizar que se pueden presentar. Distintos investigadores han elaborado modelos para 
definir este problema centrándose en procesos concretos obteniendo modelos basados en 
fuerzas regenerativas y la caracterización del comportamiento dinámico de las máquinas1,2,3. 
Con ello se ha podido predecir los límites de estabilidad y la respuesta dinámica de las 
máquinas4,5,6. 
 
Se han desarrollado para la reducción de vibraciones diferentes procedimientos que 
abarcan desde la definición de parámetros óptimos de funcionamiento7 hasta la implantación 
de sistemas de reducción tanto pasivos (utilizan elementos que almacenan o disipan energía) 
como activos8,9 (introducen fuentes secundarias de energía al sistema). 
En la actualidad, se están dedicando numerosos trabajos para desarrollar sistemas 
basados en la utilización de materiales piezoeléctricos, los cuales permiten implementar 
estrategias activas de reducción de vibraciones. Debido a sus características de 
funcionamiento los materiales piezoeléctricos permiten su integración en las estructuras y 
máquinas de forma que aumente su amortiguamiento10,11.  
 
2. EL RECTIFICADO SIN CENTROS 
 
Dentro de los procesos de rectificado, el rectificado sin centros resulta especialmente 
importante para muchos sectores de la producción debido a que pueden obtenerse elevadas 
capacidades de arranque con una excelente precisión y acabado superficial.  
 
Las rectificadoras sin centros poseen una característica que las hacen diferentes del resto 
de las máquinas-herramienta, incluso de otras rectificadoras: su forma de operar. En las 
rectificadoras sin centros la pieza no se fija por medio de mordazas, sino que se encuentra 
simplemente apoyada sobre sus dos muelas y su regleta (Fig. 1). Esto conlleva una 
disminución del tiempo de carga y descarga, evitándose además la mecanización de los 
agujeros de centrado en la pieza. 
 
 
 
Figura 1. Proceso de rectificado sin centros 
 
Las rectificadoras sin centros, generalmente, se utilizan bajo dos formas de operación 
diferentes: rectificado en penetración y rectificado en pasante. En la primera, la pieza a 
rectificar no sufre ningún desplazamiento axial y es el movimiento de aproximación de ambos 
cabezales el que proporciona el avance. En el rectificado pasante la pieza a rectificar sufre un 
desplazamiento según su eje, avanzando a lo largo del espacio entre muelas debido a la 
inclinación que se da a la muela reguladora. 
 
En el caso de las rectificadoras sin centros la influencia de las vibraciones cobra 
especial importancia por tratarse de un proceso de acabado. Estas vibraciones conducen a una 
inestabilidad del proceso de corte, a un mal acabado superficial de la pieza, a un mayor 
desgaste de las muelas y a mayores esfuerzos en todos los elementos de la máquina.  
 
Diferentes autores han propuesto modelos analíticos para el  proceso  de  rectificado  sin  
centros7,12,13,14. En estos estudios se establece que la inestabilidad en el proceso de rectificado 
sin centros depende de factores geométricos, de las características dinámicas de la máquina y 
del propio proceso de corte. 
 
En cuanto a los factores geométricos, el problema estriba en el hecho de que, bajo 
ciertas condiciones de trabajo, los defectos iniciales que ha adquirido la pieza en la operación 
de desbaste, se reproducen e incluso aumentan como consecuencia de los movimientos de la 
pieza al apoyarse sobre puntos de su contorno de diferente radio. 
 
Por otro lado, la combinación de las características dinámicas de la estructura de la 
máquina y el propio proceso de corte puede producir vibraciones de chatter regenerativo, que 
es normalmente el tipo más importante de inestabilidad que se puede presentar en el 
rectificado sin centros. A diferencia de otros procesos las ondulaciones generadas por el 
chatter aparecen no solo en la pieza, sino que también se reflejan en la muela. 
 
La tendencia a vibrar de una determinada máquina depende de la correlación entre los 
parámetros de mecanizado y la dinámica de la flexibilidad relativa de la máquina. Para la 
correcta selección de los parámetros de mecanizado es necesario llevar a cabo innumerables 
pruebas, dependiendo en gran medida de la experiencia de los usuarios, con un gran consumo 
de tiempo. Por ello, es preferible para mejorar el proceso de rectificado, incrementar la 
estabilidad de la máquina, actuando sobre su comportamiento dinámico. En la figura 2 se 
muestra un gráfico de estabilidad obtenido para una rectificadora sin centros como una 
función de la velocidad de la pieza p y la rigidez de corte K. 
 
 
 
Figura 2. Diagrama de estabilidad 
 
En el desarrollo de este trabajo se ha creado un sistema de amortiguamiento activo para 
reducir las vibraciones que se producen en rangos de frecuencia cercanos a frecuencias 
propias de vibración de la máquina, de forma que se incremente el área de trabajo estable. 
 
3. DINÁMICA DE LA MÁQUINA. 
 
Con el fin de definir las características dinámicas de la rectificadora se realizaron  
ensayos experimentales tanto para la obtención de sus modos y frecuencias de vibración como 
para establecer la frecuencia de chatter. En la figura 3 se muestra un esquema de la máquina 
utilizada. 
 
 
Figura 3. Modelo de la máquina 
 
En la figura 4 se muestra el esquema de la máquina y los puntos utilizados para la 
determinación de sus frecuencias y modos de vibración.  
 
 
 
Figura 4. Análisis modal. Puntos de medida 
 
 La figura 5 presenta la deformada del modo principal de vibración. Este modo de 
vibración se  excita a frecuencias cercanas a los 58Hz y es el modo en el que se produce 
mayor deformación relativa en la zona de contacto entre pieza y muelas. Por esta razón se le 
denomina modo principal y el esfuerzo del control activo de este trabajo se basa en la 
reducción de las vibraciones asociadas a este modo. 
 
 
Figura 4. Modo de vibración principal 
Con el fin de facilitar la determinación de las características de los actuadores a utilizar 
y su localización se realizó, como primera aproximación, un modelo de parámetros 
concentrados (figura 5), teniendo en cuenta las características de la máquina y la información 
obtenida del análisis modal. 
 
Figura 5. Modelo del sistema 
donde:  
K2: rigidez del husillo que guía al carro inferior. 
C2: amortiguamiento del husillo que guía al carro superior. 
M2: masa del carro inferior. 
K1: rigidez del husillo que guía al carro superior. 
C1: amortiguamiento del husillo que guía al carro superior. 
M1: masa del cabezal de arrastre y carro superior junto al diamantador de la muela 
reguladora. 
Mr: masa de la muela reguladora. 
fd: fuerza de corte transmitida en el proceso de rectificado a través de la muela 
reguladora. 
 
Los valores de masa, rigidez y amortiguamiento de los diferentes elementos se han 
tomado directamente de las características técnicas de la máquina. 
 
La estimación de la variación de la fuerza de corte durante el chatter se ha efectuado 
indirectamente a partir de las intensidades eléctricas medidas en los motores que guían al 
carro superior y al carro inferior (figura 3). Se ha observado que la variación de la intensidad 
que circula por el bobinado del motor 2 es, considerablemente, mayor que la que se presenta 
en el bobinado del motor 1. Debido a esto se ha llegado a la conclusión de que en condiciones 
de chatter es el motor 2 el soporta la mayor parte de la fuerza de corte. A partir del dato de la 
variación de intensidad en el bobinado del motor 2 se ha estimado la fuerza que ejerce este 
motor y con la ayuda del modelo matemático desarrollado se ha estimado la amplitud de la 
fuerza de corte durante el chatter. 
 
4. SELECCIÓN Y LOCALIZACIÓN DE LOS ACTUADORES 
 
Para la selección del tipo de actuador a emplear, se ha hecho trabajar a la rectificadora 
sin centros en condiciones de chatter y se han medido las amplitudes de las vibraciones en 
diferentes puntos del carro superior y del carro inferior mediante acelerómetros.  
 
El objetivo de este procedimiento es delimitar, de forma aproximada, el orden de 
magnitud de los desplazamientos con los que se enfrentará el actuador. 
 
Las pruebas realizadas han dado como resultado que las amplitudes máximas de 
desplazamiento producidas durante el chatter en las  distintas  partes de los dos  carros son del  
orden de las decenas de micras. Por lo tanto, para el control activo de vibraciones en la 
rectificadora sin centros no se requieren grandes deformaciones de los actuadores. En cambio, 
si se requiere una respuesta rápida ante cambios en la fuerza de corte durante el proceso de 
rectificado, ya que el modo principal de vibración se excita a frecuencias cercanas a los 58 
Hz. 
 
Los actuadores que cumplen con los requerimientos de movimientos precisos en el 
orden de las micras y respuestas rápidas ante la señal de entrada son los piezoeléctricos, y por 
tanto son los que se han decidido emplear en este trabajo. 
 
El efecto piezoeléctrico es reversible, es decir, un campo eléctrico paralelo a la 
dirección de polarización induce una expansión del cristal piezoeléctrico. Es este efecto 
inverso el que se emplea en los actuadores. 
 
En los actuadores piezoeléctricos, la dirección de expansión con respecto a la dirección 
del campo eléctrico aplicado depende de la constante que aparece en las ecuaciones 
constitutivas. El material puede ser fabricado de tal manera que uno de los coeficientes 
domine sobre otro. 
 
Para el modelado de la fuerza que transmite el actuador piezoeléctrico se ha utilizado la 
siguiente expresión: 
𝐹𝑝𝑧𝑡 = −𝑘𝑝𝑧𝑡 ∙ ∆𝐿 + 𝛼 ∙ 𝑉 + 𝑃𝑟  
donde: 
kpzt: rigidez del actuador piezoeléctrico. 
L: variación de longitud del actuador piezoeléctrico. 
: constante del piezoeléctrico, depende del tipo de actuador. 
V: tensión aplicada al actuador. 
Pr:  precarga 
 
Para comprobar la  viabilidad del  empleo de actuadores piezoeléctrico en esta 
aplicación  a partir del modelo representado en la figura 6 se han realizado varias 
simulaciones para dos localizaciones hipotéticas de los actuadores: en el carro superior y en el 
carro inferior. 
 
 
 
M12: masa del carro superior junto al diamantador de muela reguladora. 
M11: masa del cabezal de arrastre. 
M22: masa de una parte del carro inferior. 
M21: masa de una parte del carro inferior. 
 
Figura 6. Posición del actuador: (a) entre el carro superior y el cabezal de arrastre; (b) 
en el carro inferior. 
El objetivo de estas simulaciones es verificar que los actuadores piezoeléctricos son 
capaces de conseguir una reducción apreciable en la amplitud de las vibraciones en diferentes 
partes de la máquina al ser regido su comportamiento por un sistema de realimentación  
(siguiente apartado). Para ello se han utilizado las características de diferentes actuadores 
disponibles comercialmente.  
 
Con este estudio comparativo se evaluó el orden de magnitud de las deformaciones que 
se producen en los diferentes actuadores piezoeléctricos simulados y las fuerzas que deben 
ejercer para reducir las vibraciones, y se comprobó que estos valores quedan dentro del rango 
especificado en catálogo para cada uno de los actuadores. 
 
Con los resultados obtenidos en las simulaciones se ha comprobado que los actuadores 
piezoeléctricos P-257.30 de Physik Instrumente son adecuados para su utilización en esta 
aplicación. Sus características son las siguientes: 
 
Rigidez: Kpzt = 1040 N/µm. 
Desplazamiento máximo: d = 40 µm. 
Fuerza máxima de compresión: Fmax = 30000N. 
Fuerza máxima de tracción: Fmax = -3500N. 
 
Una vez comprobada la validez del empleo de estos actuadores y seleccionado el 
modelo de actuador a utilizar, el siguiente paso fue definir la localización más adecuada para 
estos dispositivos, teniendo en cuenta las limitaciones físicas de la máquina. 
 
Observando el modo principal de vibración se estableció que los desplazamientos 
relativos entre el carro inferior y la bancada son mayores que los desplazamientos relativos 
entre el carro superior y el carro inferior. Por lo tanto, la mayor parte de la energía de 
deformación se concentra en esta zona por lo que se decidió que fuese ésta la localización del 
sistema actuador-sensor (figura 7). 
 
A partir de la estimación de las fuerzas que deben enfrentar los actuadores se estableció 
la necesidad de suministrar una precarga externa a los mismos, debido a su limitación al ser 
sometidos a esfuerzos de tracción. 
 
 
 
Figure 7. Esquema de la máquina. Puntos de actuación. 
5. ESTRATEGIA DE CONTROL. SISTEMA IMPLANTADO. 
 
Se ha utilizado un sistema colocalizado (sensor de aceleración y un actuador 
colocalizados) lo cual da lugar a una alternancia en los polos y ceros sobre el eje imaginario 
en el caso de las estructuras no amortiguadas y a un ligero desplazamiento hacia el plano 
izquierdo en estructuras poco amortiguadas14,15. 
 
En este trabajo se presentan los resultados obtenidos utilizando la aceleración como 
señal de realimentación pasada por un filtro de segundo orden. La implementación del sistema 
de control ha sido descentralizada, es decir, cada actuador interactúa con un sensor de 
aceleración colocalizado. Por lo tanto, el sistema de control consiste en dos lazos 
independientes SISO. En la figura 8 se representa el esquema seguido para el control de los 
actuadores. La programación ha sido llevada a cabo utilizando el software Matlab.  
 
 
 
Figure 8. Algoritmo de control. 
 
En la figura 9 se muestra el modelo de la máquina antes de la colocación de los 
actuadores, así como, un detalle de la zona donde se ha colocado el sistema actuador-sensor. 
 
 
 
Figure 9. Zona de la máquina de colocación de los actuadores. 
 
 
 
Figure 10. Disposición de los actuadores en la máquina. 
En la figura 10 se muestra la disposición definitiva de los actuadores y de los sensores. 
Una vez llevada a cabo la instalación de los actuadores se realizaron una serie pruebas para 
valorar la efectividad del sistema de reducción implementado. 
 
6. ENSAYOS 
 
Se han realizado 2 tipos de ensayos. El primer tipo consiste en valorar la influencia del 
sistema incorporado en las funciones de respuesta en frecuencia de la máquina. El segundo 
tipo de ensayos valoran la efectividad del sistema durante el proceso de mecanizado. 
 
6.1. Función de respuesta en frecuencia. 
 
Con el fin de determinar la influencia del control en el amortiguamiento del sistema, se 
obtuvieron las funciones de respuesta en frecuencia entre la muela rectificadora (punto de 
excitación) y la muela reguladora (punto de respuesta) (ver figura 9). En la figura 11 se 
muestra la función de respuesta en frecuencia sin control y con control. 
 
 
 
Figure 11. Función de respuesta en frecuencia sin control y con control. 
 
La acción del sistema de reducción de vibraciones produce una reducción en la amplitud 
de los picos que puede alcanzar un 50%. 
 
6.2. Pruebas de Mecanizado 
 
Acabado superficial: se mecanizaron dos piezas idénticas de longitud 184 mm y 
diámetro 39,84 mm. Con una de las piezas no se utilizó el sistema de control y con la otra sí. 
 
Los parámetros definidos para el ensayo fueron los siguientes: 
Altura de la regla: 236.36mm 
Diamantado: 250mm/min 
Profundidad de pasada:0,2mm 
Velocidad de la muela rectificadora: 1172 rpm 
Velocidad de la muela reguladora: 80 rpm 
 
Los resultados obtenidos se muestran en la figura 11. 
 
 
 
Figure 12. Circularidad sin control (izquierda) y con control (derecha). 
 
Se observa como con el control la pieza mecanizada mejora en un 32% su calidad 
superficial. 
 
Estabilidad: se elaboraron gráficos de rigidez de corte en función de la velocidad de la 
muela reguladora para 4 condiciones distintas de ensayo (tabla 1) con y sin control. Se indica 
con color rojo los puntos donde se representaron vibraciones de chatter, con verde aquellos 
donde no se produjo chatter y con negro situaciones intermedias. 
 
 Curva 1 Curva 2 Curva 3 Curva 4 
Altura de la regla [mm] 227,24 227,24 227,24 227,24 
Diamantado [mm/min] 250 250 250 250 
Profundidad de pasada [mm] 0.2 0.2 0.2 0.2 
Diámetro de la pieza [mm] 39.140 39.140 39.140 39.140 
Longitud de la pieza [mm] 184 184 184 184 
Velocidad de corte [mm/min] 1,2 1,2 1,2 1,2 
Muela rectificadora [rpm] 1172 1172 1172 1172 
Tabla 1: Condiciones de ensayo 
 
En la figura 13 se muestran los resultados obtenidos durante el mecanizado sin utilizar 
el sistema de control. 
Situación sin chatter se indica con: ● 
Situación con chatter se indica con: ○ 
Situación intermedia: ■ 
 
Se observa que para los parámetros seleccionados y en el rango de velocidad trabajado 
para   la   muela   reguladora,   todos  los  puntos  obtenidos  para  las  curvas  3 y 4  presentan  
 vibraciones de chatter. En las curvas 1 y 2 la mayor parte de los puntos representan también 
inestabilidad.  
 
 
 
Figure 13. Estabilidad sin control 
 
 
 
Figure 14. Estabilidad con control 
 
Los resultados mostrados en la figura 14 indican que para las mismas condiciones de 
corte se han mejorado considerablemente las condiciones de mecanizado. En particular en la 
curva 1 todos los puntos presentan corte sin vibraciones de chatter. En la curva 2 sólo 2 
puntos presentan chatter. La curva 3 mejora considerablemente ya que el aproximadamente el 
50% de los puntos no presentan vibraciones autoexcitadas. En los ensayos realizados también 
se ha visto como la curva 4 no sufre prácticamente ninguna variación con respecto a la curva 
obtenida sin la utilización del sistema de control. 
  
CONCLUSIONES 
 
Se ha desarrollado un sistema de reducción de vibraciones basado en la utilización de 
actuadores piezoeléctricos y un algoritmo de control de realimentación. 
 
Con este sistema se ha conseguido modificar las características dinámicas de la máquina 
en concreto el amortiguamiento del sistema. Por un lado, se ha visto la influencia del control 
en las funciones de respuesta en frecuencia consiguiéndose una importante disminución en la 
amplitud de esta función a la frecuencia natural del sistema relacionada con el chatter. 
 
Por otro lado, se observa que con la utilización del sistema activo implementado se 
aumenta el margen de estabilidad de la máquina durante el mecanizado. Bajo algunas 
condiciones de operación que daban lugar a la presencia de chatter se ha conseguido que no se 
produzca ese fenómeno  cuando  el  control  está  funcionamiento. Gracias a esta mejora en 
las condiciones de estabilidad de la máquina se ha obtenido a su vez un mejor acabado 
superficial en las piezas mecanizadas.  
 
Con el sistema desarrollado se ha pretendido un primer acercamiento a la solución del 
problema de las vibraciones en este tipo de máquinas que dé lugar a un rediseño de las 
mismas. 
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